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ABSTRAKT, KLÍČOVÁ SLOVA 
ABSTRAKT 
Cílem této diplomové práce je návrh hnacího ústrojí nekonvenčního vidlicového šestiválce 
s úhlem rozevření řad válců 90 stupňů a přesazením ojničních čepů 30 stupňů. Diplomová 
práce přináší rozbor vyváženosti setrvačných sil a jejich momentů, návrh uspořádání 
vývažků na klikovém a vyvažovacím hřídeli, návrh diskrétního modelu torzního systému 
klikového ústrojí a návrh pryžového tlumiče torzních kmitů. 
 
KLÍČOVÁ SLOVA 
kliková hřídel, vyvažování, torzní kmitání, pryžový tlumič, pevnostní výpočet 
 
ABSTRACT 
The aim of this thesis is to design a powertrain of unconvential V-6 diesel engine with 
balancing shift with angel of cylinders’s axis 90 degrees and crank pin ofset of 30 degrees. 
The thesis provides an analysis of balance of inertial forces and their moments, layout of 
counterbalances on crankshaft and balancing shaft. It also provides a layout of discrete model 
of torsional cranksaft mechanism and layout of rubber damper of torsional oscillations.  
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crankshaft, balancing, torsional oscillation, rubber dumper, strenght calculation 
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ÚVOD 
ÚVOD 
Diplomová práce s názvem „Hnací ústrojí nekonvenčního vidlicového vznětového šestiválce 
s vyvažovacím hřídelem“ si za cíl klade navrhnout uspořádání klikového mechanismu tohoto 
nekonvenčního vznětového šestiválce s úhlem rozevření řad válců 90 stupňů a přesazením 
ojničních čepů 30 stupňů. Dalším z cílů je navrhnout uspořádání vývažků na klikovém a na 
vyvažovacím hřídeli pro úplné momentové vyvážení setrvačních sil I. řádu. Vyvažování 
klikového mechanismu eliminuje silové a momentové účinky, které vznikají pohybem 
klikového ústrojí. Dále práce obsahuje návrh tlumiče torzních kmitů. Z důvodu praktické 
využitelnosti práce také srovnává výsledky pevnostní kontroly klikového hřídele bez tlumiče  
a s pryžovým tlumičem. Pevnostní kontrola byla provedena v programu ANSYS. Při návrhu 
uspořádání klikového mechanismu se vychází ze základních konstrukčních rozměrů 
vznětového řadového čtyřválcového motoru a to také z důvodu možnosti využití některých 
sériových dílů (např. celé pístní skupiny).  
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NÁVRH USPOŘÁDÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
1 NÁVRH USPOŘÁDÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
VIDLICOVÉ MOTORY 
Vidlicové motory mají oproti řadovým několik výhod: 
 menší délku a výšku motoru, 
 kliková skříň a klikový hřídel mají větší tuhost, 
 menší celkovou hmotnost a zastavovací  prostor. 
Hlavními nevýhodami vidlicových motorů je větší šířka motoru a při výrobě složité odlévání 
klikové skříně spolu s blokem válců. Při návrhu klikového mechanismu u vidlicových motorů 
má velký význam úhel rozevření řad válců a úhel mezi jednotlivými klikami klikového 
hřídele. Tyto dva úhly ovlivňují: 
 rovnoměrnost chodu motoru (tzn. pravidelnost sledu zápalů) 
 vyváženost klikového ústrojí 
 zatížení hlavních ložisek 
 torzní kmitání  
 vnější rozměry motoru 
Pro můj případ se jako nejvhodnější varianta u vidlicového šestiválce s přesazenými čepy jeví 
úhel mezi klikami klikového hřídele 120° a úhel rozevření řad válců 90°(zadán). Při tomto 
uspořádání klikové hvězdice je dosaženo rovnoměrného rozestupu vstřiků, z čehož vyplývá 
rovnoměrnost chodu motoru. Pořadí vstřiků je 1L-1P-2L-2P-3L-3P. Z rovnoměrnosti chodu 
však vyplývá nevyváženost setrvačných sil posuvných částí a jejich momentů. Tato 
skutečnost je jedním bodem z hlavních úkolů této práce, proto se tímto problémem budu 
zabývat v dalších kapitolách [1, 2].  
ZADANÉ PARAMETRY 
Při  návrhu klikového mechanismu pro nekonvenční vidlicový vznětový šestiválec jsem 
vycházel z konvenčního řadového čtyřválce používaného především pro zemědělské stroje. 
Z řadového motoru jsem převzal některé hlavní rozměry klikového hřídele. Hlavním 
důvodem, proč vycházím právě z toho motoru je použití sériově vyráběných částí (např. pístní 
skupiny).  
Tab. 1.1 Základní parametry motoru 
Objem 6116 [cm3] 
Počet válců 6 [-] 
Jmenovité otáčky 2200 [min-1] 
Vrtání 105 [mm] 
Zdvih 120 [mm] 
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NÁVRH USPOŘÁDÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Tab. 1.2 Použité rozměry s konvenčního čtyřválce 
Průměr ojničního čepu 66 [mm] 
Průměr hlavního čepu 80 [mm] 
Délka hlavního čepu 44 [mm] 
Poloměr klikového hřídele 60 [mm] 
Délka ojnice 215 [mm] 
Hmotnost pístu 1,36 [kg] 
Hmotnost pístního čepu 0,61 [kg] 
Hmotnost pístních kroužků 0,06 [kg] 
Hmotnost pojistných kroužků 0,009 [kg] 
 
 
Obr. 1.1 Schéma uspořádání klikového mechanismu vidlicového šestiválce 
 
 
Obr. 1.2 Ukázka vidlicového šestiválce s přesazenými čepy[6]
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2 SÍLY PŮSOBÍCÍ V KLIKOVÉM MECHANISMU 
Ve válci vznikají při spalování velké tlaky, které způsobují silové namáhání klikového ústrojí. 
Jedná se především o primární síly vyvolané od tlaku plynů, působící na dno pístu a ojnicí 
dále přenášené na klikový hřídel. A síly sekundární neboli setrvačné vyvolané pohybem 
jednotlivých částí klikového mechanismu. Kromě těchto sil působí v motoru ještě síly třecí  
a síly vznikající torzním, ohybovým a prostorovým kmitáním [1, 3]. 
2.1 SÍLY OD TLAKU PLYNŮ 
Při spalování vzniká ve spalovacím prostoru tlak, který působí na hlavu válce, stěny válce  
a na dno pístu. Síla vyvolaná tímto tlakem působí v ose válce na dno pístu a je dána vztahem: 
( )[ ]F S p p Np p a= ⋅ −                                                       (1)  
kde Sp představuje plochu dna pístu, p je tlak ve spalovacím prostoru a pa je atmosférický tlak 
v klikové skříni. 
Proti síle tlaku plynů působí vyrovnávací síla F`p stejného směru, velikosti, ale opačného 
smyslu. Tyto dvě síly zatěžují pevné časti motoru, ale nepřenáší se na jeho uložení.  
Na uložení se přenáší pouze normálová složka  síly Fp, která vyvozuje klopný moment. 
 
Obr. 2.1 Síly od tlaku plynů 
Pro daný motor s konstantním atmosférickým tlakem pa a vrtáním válce D je síla Fp funkcí 
tlaku p ve spalovacím prostoru. Při výpočtu průběhu síly v závislosti na úhlu pootočení 
klikového hřídele pak vycházíme z indikátorového diagramu p = f(α). Diagram jsem sestrojil 
pomocí hodnot indikovaných tlaků, které jsem obdržel spolu se zadáním [1]. 
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SÍLY PŮSOBÍCÍ V KLIKOVÉM MECHANISMU 
 
Obr. 2.2 Indikátorový diagram 
2.2 SETRVAČNÉ SÍLY 
Při otáčení klikového hřídele dochází k přeměně rotačního pohybu pomocí ojnice  
na přímočarý vratný pohyb pístu. Z toho vyplývá, že každá část klikového mechanismu koná 
jiný druh pohybu. Nejsložitější pohyb vykonává ojnice, která funguje jako spojovací člen 
mezi pístem a klikovým hřídelem. Pohyb ojnice se tedy skládá z unášivého posuvného 
pohybu spolu s pístem a kývavého pohybu kolem osy pístního čepu. 
Potom setrvačná síla pohybující se součásti je obecně dána vztahem:   
[ ]F m a N= ⋅
                                                       
(2)  
kde m znační hmotnost pohybující se části, a je její zrychlení. 
Z výše uvedeného vztahu je zřejmé, že pro stanovení setrvačných sil působících v klikovém 
mechanismu je nutné znát hmotnosti a zrychlení jednotlivých částí mechanismu.  
Pro zjednodušení výpočtu setrvačných sil nahrazujeme skutečnou soustavu redukovanou 
soustavou hmotností, která platí pro ideální klikové ústrojí. 
2.3 REDUKCE HMOTNOSTI OJNICE   
Skutečnou hmotnost ojnice nahradíme soustavou hmotných bodů (viz. Obr. 2.2). Tato 
soustava musí splňovat následující podmínky: 
• Skutečné hmotnosti ojnice se musí rovnat součtu hmotností bodů redukované 
soustavy. 
• Poloha těžiště redukované soustavy a skutečné ojnice musí být stejná. 
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• Náhradní soustava hmotných bodů i nahrazovaná ojnice musí mít vzhledem k těžišti 
stejný moment setrvačnosti [1, 3]. 
 
Obr. 2.3 Náhrada dvou bodů dvěma hmotnými body 
Z prvních dvou podmínek ekvivalence mohu vyjádřit část hmotnosti ojnice redukované  
do pístního čepu: 
[ ]lrm m kgop o l= ⋅                                                       
(3)  
kde mo je skutečná hmotnost ojnice, lr je vzdálenost mezi těžištěm a osou klikového čepu, l je 
vzdálenost středů oka a hlavy ojnice(délka ojnice). 
Část hmotnosti ojnice redukované do osy klikového čepu:  
[ ]l pm m kgor o l= ⋅                                                       
(4)  
kde lp značí vzdálenost osy pístního čepu od těžiště ojnice. 
U většiny případů, včetně toho mého, stačí zvolit soustavu dvou hmotných bodů a třetí 
podmínkou ekvivalence se nezabývat.  
2.4 REDUKCE HMOTNOSTI RAMENE KLIKY 
Hlavní čep, klikový čep a rameno kliky jako celek konají rotační pohyb. Osa rotace kliky je 
totožná s osou hlavního čepu a proto jeho výsledná setrvačná síla bude nulová. Odstředivá 
síla zbylých části kliky, ramene kliky a klikového čepu je vyjádřena setrvačnou silou 
hmotnosti kliky do osy klikového čepu a je určena vztahem [1]: 
[ ]rrkm m kgRK rk
rk
= ⋅
                                                      
(5)  
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kde mrk představuje hmotnost ramene kliky redukované do osy klikového čepu, rrk určuje 
vzdálenost těžiště ramene kliky od osy rotace, rk je poloměr kliky. 
 
Obr. 2.4 Schéma redukce hmotnosti ramene kliky 
Potom celková rotační hmotnost kliky redukovaná do osy klikového čepu je dána vztahem: 
[ ]m m m kgK KČ RK= +                                                       (6)  
kde mKČ je hmotnost klikového čepu, kterou nesmíme zapomenout připočítat. 
2.5 VÝSLEDNÁ REDUKOVANÁ SOUSTAVA KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Výsledná redukovaná soustava klikového mechanizmu je tvořena poprvé hmotností 
posuvného pohybu, který se skládá z hmotnosti pístní skupiny mPS a části hmotnosti ojnice 
redukované do pístního čepu: 
[ ]m m m kgp ps op= +                                                       (7)  
A podruhé hmotností rotačního pohybu, kterou tvoří redukovaná hmotnost kliky a část 
hmotnosti ojnice redukované osy klikového čepu. 
[ ]m m m kgr K or= +                                                  (8)  
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Obr. 2.5 Redukovaná soustava klikového mechanismu 
2.6 SETRVAČNÉ SÍLY ROTAČNÍCH ČÁSTÍ 
Setrvačná síla působí ve směru ramene kliky od středu osy otáčení klikového hřídele a je dána 
vztahem [1]: 
[ ]2F m r Nsr r k ω= ⋅ ⋅                                                       (9)  
kde mr je redukovaná soustava rotačních hmotností, rk je poloměr kliky a ω značí úhlovou 
rychlost. 
Za předpokladu, že se klikový hřídel otáčí konstantní úhlovou rychlostí, nemění setrvačná síla 
rotujících částí svoji velikost ani směr.  
2.7 SETRVAČNÉ SÍLY POSUVNÝCH ČÁSTÍ 
Setrvačná síla posuvných částí vzniká při pohybu pístní skupiny a části redukované hmotnosti 
ojnice do pístního čepu. Narozdíl od setrvačné síly rotačních částí se velikost a smysl 
setrvačné síly posuvných částí mění během otáčení klikového hřídele, ale směr zůstává pořád 
stejný. Její velikost je dána vztahem: 
[ ]2 cosF m r Nsp p k ω α=− ⋅ ⋅ ⋅                                                       (10)  
kde α je úhel natočení klikového hřídele. 
2.8 CELKOVÁ SÍLA PŮSOBÍCÍ NA PÍST 
Je vyjádřena součtem setrvačných sil posuvných částí a síly od tlaku plynů. Po sečtení těchto 
dvou sil zjistíme, že velikost celkové síly je menší oproti síle od tlaku plynů. A to je 
zapříčiněno tím, že v momentu, kdy síla od tlaku plynů dosahuje svého maxima, má setrvačná 
síla posuvných částí zápornou hodnotu. 
[ ]F F F Nc p sp= +                                                       (11)  
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3 VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
Vyvažováním klikového mechanismu rozumíme způsob eliminace nebo potlačení silových  
a momentový účinků vzniklých pohybem klikového ústrojí. Jednou z možností jak toho 
dosáhnout je vhodné uspořádání klikového mechanismu motoru. Uspořádáním docílíme 
vzájemné kompenzace setrvačných sil a jejich momentů. Další a účinnější variantou je 
vyvážení pomocí protizávaží, které je připojováno ke klikovému ústrojí (např. klikovému 
hřídeli). Síla vyvolaná protizávažím působí proti setrvačné síle klikového ústrojí a tím je síla 
buď částečně nebo zcela vyrušena. Použitím protizávaží se zmenšuje tření v ložiskách 
klikového hřídele a tím je zvýšena mechanická účinnost motoru. Nevýhodou tohoto způsobu 
vyvážení je zvýšení váhy motoru, zvýšení ceny a při větším počtu válců dochází ke snížení 
kritických otáček způsobených torzními kmity klikového hřídele. Při vyvažování klikového 
hřídele uvažujeme vidlicový motor jako konstrukční spojení dvou řadových motorů vzájemně 
fázově posunutých o úhel rozevření řad válců. Potom provádíme vyvažování stejným 
způsobem jako u motorů řadových. 
3.1 VYVÁŽENÍ SETRVAČNÝCH SIL ROTAČNÍCH ČÁSTÍ I. ŘÁDU 
Jak již bylo uvedeno výše, vhodným uspořádáním klikového mechanismu lze dosáhnout 
přirozeného vyvážení setrvačných sil. Na Obr. 3.1 je schematicky naznačen čelní pohled  
na klikový hřídel vidlicového šestiválce s přesazenými čepy o úhel 30° a s pravidelně 
rozloženými klikami po 120°.   
 
Obr. 3.1 Vektorový součet setrvačných sil rotujících částí 
Jak je zřejmé z nákresu, celková setrvačná síla je nulová a tedy přirozeně vyvážena vhodným 
uspořádáním. 
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3.2 VYVÁŽENÍ SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH ČÁSTI I. ŘÁDU 
Při vyvažování setrvačných sil posuvných částí I. řádu vycházíme opět ze symetrie klikové 
hvězdice pro levou i pravou řadu válců. V obou řadách určíme jejich dílčí výslednice a po 
vektorovém součtu těchto výslednic zjistíme (viz. Obr. 3.2), že výslednice setrvačných sil 
posuvných částí je nulová. Tento závěr si můžeme ověřit napsáním vztahu pro výslednici 
v levé řadě: 
( ) ( )( ) [ ]2 cos cos 120 cos 240 0LF m r Nsp p k ω α α α= ⋅ ⋅ ⋅ + + ° + + ° =∑                                         (12)  
 
Stejný výsledek dostaneme i pro pravou řadu, kde uspořádání klik je shodné, pouze vůči levé 
řadě je posunuto o úhel přesazení čepů ξ. 
 
Obr. 3.2 Grafické vyjádření setrvačných sil posuvných částí 
3.3 VYVAŽOVÁNÍ SETRVAČNÝCH MOMENTŮ ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ I. ŘÁDU 
Abychom vyvážili moment setrvačných sil rotujících částí, musí mít moment vývažků stejnou 
velikost, ale opačný směr. Při vyvažování vidlicového šestiválcového motoru postupujeme 
obdobně jako u vyvažování tříválcového řadového motoru. Vidlicový motor si rozdělíme  
na dva řadové. Dále si vhodně zvolíme těžištní rovinu a to tak, aby  procházela osou jednoho 
z válců a tím se vyruší moment rotujících částí působící na daném válci. Těžištní rovinu jsem 
zvolil ve druhém válci (viz. Obrázek 3.3). 
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Obr. 3.3 Momentové vyvážení řadového tříválce [3] 
 
Dílčí momenty jednotlivých zalomení: 
[ ]1 1M F a Nmr sr= ⋅                                                       (13)  
[ ]02M Nmr =                                                       (14)  
[ ]23 3 1M F a m r a M Nmr sr r k rω=− ⋅ =− ⋅ ⋅ ⋅ =−                                                       (15)  
 
Velikost rotačního momentu pro levou a pravou stranu: 
[ ]23L PM M m r a Nmr r r k ω= = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅                                                       (16)  
kde a je vzdálenost působiště síly od těžištní roviny a je rovna rozteči mezi válci. 
Celkový rotační moment vidlicového motoru dostaneme vektorovým součtem výsledného 
vektoru rotačního momentu levé a pravé řady válců, na které jsme vidlicový motor rozdělili. 
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Obr. 3.4 Stanovení výslednice Mr vektorovým součtem dílčích výslednic obou řad 
Velikost výsledného momentu odstředivých sil vidlicového motoru je dána vztahem: 
[ ]22 3 cos
2
M m r a Nmr r k
ξ
ω= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅
                                                      
(17)  
 
3.4 MOMENT SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH ČÁSTÍ I. ŘÁDU 
Při určování momentu setrvačných sil posuvných částí postupujeme obdobně jako 
v předešlých případech a to tedy tak, že při vektorovém součtu dílčích výslednic v obou 
blocích motoru dostaneme výsledný vektor momentu. Při vyšetřování výslednice setrvačných 
sil posuvných jsme zjistili, že její velikost je rovna nule. Můžeme tedy příslušné momenty 
stanovit výpočtem vzhledem k libovolně zvolenému bodu, přičemž výsledek musí být  
na volbě bodu nezávislý. Pro zjednodušení výpočtu si však volím bod v některém z průsečíků 
os válců s osou klikového hřídele a tím se mi vyruší moment příslušející setrvačné síle 
v tomto válci. Pro výpočet jsem si zvolil prostřední, tedy druhý válec (viz. Obr. 3.5). Potom 
pro výslednici momentu setrvačných sil posuvných částí bude platit vztah: 
[ ]2( cos cos( 240 ))LM m r a a Nmp kI ω α α= ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ + °                                                       (18)  
kde a je rozteč válců, α je úhel natočení klikového hřídele. 
BRNO 2011 
  
   19 
 
VYVÁŽENÍ KLIKOVÉHO MECHANISMU 
 
Obr. 3.5 Stanovení nevyváženého momentu setrvačných sil posuvných pro levou řadu válců 
Jednoduchou úpravou goniometrických funkcí v rovnici (18) dostaneme vztah: 
[ ]3 32 ( cos sin )
2 2
LM m r a Nmp kI ω α α= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ −                                                       
(19)  
V pravé řadě válců je průběh dílčí výslednice momentu setrvačných sil posuvných částí 
obdobný, ale posunut o úhel otočení klikového hřídele 90°+ξ. 
[ ]3 32 ( cos( 90 ) sin( 90 )
2 2
PM m r a Nmp kI ω α ξ α ξ
 
= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ − °− − − °−  
 
                                   
(20)  
Z rovnic vyplývá, že dílčí výslednice pravé a levé řady válců jsou vyjádřeny jako funkce úhlu 
pootočení klikového hřídele α, který uvažujeme pro první zalomení levé řady válců od polohy 
v horní úvrati (viz. Obr. 3.6). 
 
Obr. 3.6 Uspořádání vidlicového šestiválce s přesazenými čepy[2] 
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Pro stanovení celkové výslednice momentu setrvačných sil posuvných částí promítneme dílčí 
výslednice obou řad do souřadného systému dle Obr. 3.6 a provedeme jejich součet. 
Složky výsledného vektoru momentu v souřadném systému 
( )cos45L PM M MIy I I=− + °                                                       (21)  
( )cos45L PM M MIz I I=− − °                                                       (22)  
Na základě rovnic (19-22) se sestaví výpočtový program s grafickým výstupem pro stanovení 
průběhu výslednice momentu MI.  Jak bylo zjištěno, koncový bod vektoru MI opisuje elipsu 
v závislosti na úhlu natočení klikových hvězdic. 
 
Obr. 3.7 Průběhy koncového bodu vektoru momentu setrvačných sil posuvných částí v závislosti na 
úhlu ξ 
Výše uvedené analytické vyjádření nám umožňuje lépe pochopit vlivy jednotlivých veličin  
a jejich vzájemné souvislosti, ale pro řešení není nezbytně nutné. Proto byly pomocí 
matematických úprav vyjádřeny vztahy, které mají jednoduchý tvar a snáze nás dovedou 
k cíli. Výsledky obou řešení se shodují. 
2 6 cos(45 )sin( 105 )
2 2
M m r aIy p k
ξ ξ
ω α= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ °+ − °−
                                                      
(23)  
2 6 cos(45 )sin( 105 )
2 2
M m r aIz p k
ξ ξ
ω α= ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ °+ − °−
               
(24)  
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3.5 VÝSLEDNÝ MOMENT SETRVAČNÝCH SIL POSUVNÝCH A ROTUJÍCÍCH ČÁSTÍ I. 
ŘÁDU 
Průběhy vektorů odstředivých a setrvačných sil posuvných částí se periodicky opakují vždy 
za jednu otáčku klikového hřídele. Proto je možné složením těchto dvou vektorů získat 
výsledný moment. Pro složky výsledného momentu platí: 
2 2 3 cos 6 cos(45 ) sin( 105 )
2 2 2
M m r aI y r k PR
ξ ξ ξ
ω µ α = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ °+ − °− ∑
 
                                                      
(25)  
2 2 3 cos 6 sin(45 ) cos( 105 )
2 2 2
M m r aI y r k PR
ξ ξ ξ
ω µ α = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ °+ − °− ∑
 
                                                      
(26)  
kde µPR je poměr hmotností posuvných částí mp a rotujících částí mr příslušející jednomu 
válci. 
Pro návrh vyvážení je nezbytná znalost velikostí poloos elipsy, kterou opisuje koncový bod 
výsledného momentu. Velikost daných poloos dostaneme vyjádřením z rovnic (25) a (26): 
Velikost vodorovné poloosy: 
22 3 cos 6 cos 45
2 2
A m m r aI r p k
ξ ξ
ω
  
= ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ °+ ⋅ ⋅ ⋅  
  
                                                      
(27)  
Velikost svislé poloosy: 
22 3 cos 6 sin 45
2 2
B m m r aI r p k
ξ ξ
ω
  
= ⋅ ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅ °+ ⋅ ⋅ ⋅  
  
                                                      
(28)  
Ze vztahů pro velikosti poloos elipsy vyplývá, že při rostoucí hodnotě úhlu přesazení čepů ξ  
se svislá poloosa zvětšuje a vodorovná zmenšuje. 
3.6 VYJÁDŘENÍ VÝSLEDNÉHO MOMENTU I. ŘÁDU POMOCÍ DVOU PROTIBĚŽNÝCH 
VEKTORŮ 
Jedním z hlavních úkolů této práce je úplné vyvážení momentů odstředivých sil a momentů 
setrvačných sil posuvných částí I. řádu. Nejvhodnější způsob jak toho dosáhnout je vyjádřit 
výsledný moment pomocí dvou protiběžných rotujících vektorů (viz. Obr. 3.8). Skládáním 
dvou protiběžných vektorů vzniká výslednice totožná s výsledným vektorem momentu I. 
řádu. Je však nutné najít vztahy mezi vypočtenými velikostmi poloos elipsy a délkami 
protiběžných vektorů V a v. Jako první krok se vyjádří složky vektorů V a v do souřadného 
systému: 
( ) sin
( ) cos
y V v
z V v
ϕ
ϕ
= − ⋅
= + ⋅
                                                      
(29)  
Potom umocněním na druhou a sečtením rovnic (29) dostaneme rovnici elipsy: 
2 2
12 2( ) ( )
y z
V v V v
+ =
− +
                                                      
(30)  
kde malá poloosa elipsy je dána rozdílem V-v a velká součtem V+v. 
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Délky protiběžných vektorů tedy určíme: 
2
A BI IV +=
                                                       
(31)  
2
B AI Iv −=
                                                       
(32)  
 
Obr. 3.8 Výslednice momentu I.řádu vyjádřená pomocí dvou protiběžných vektorů 
3.7  ÚPLNÉ VYVÁŽENÍ VÝSLEDNÉHO MOMENTU I. ŘÁDU 
Úplného vyvážení dosáhneme, pouze pokud vyvážíme oba protiběžné vektory V a v. Vektor 
V vyvážíme vývažky umístěnými na prvním a posledním zalomení klikového hřídele. Tyto 
vývažky musí působit momentem o stejné velikosti, ale opačného směru. Vektor v vyvážíme 
vývažky na vyvažovacím hřídeli, otáčejícím se stejnou úhlovou rychlostí jako klikový hřídel, 
který se otáčí opačným směrem. Abychom dosáhli opačného smyslu otáčení, ale úhlová 
rychlost byla stejná, použili by jsme dvě ozubená kola o stejném počtu zubů a stejné velikosti. 
Na klikový hřídel by bylo ozubené kolo nalísováno na přírubu setrvačníku. Konstrukční 
řešení vyvažovacího hřídele bylo provedeno pouze jako ideový návrh z důvodu neznalosti 
umístění v klikové skříni. Funkce vyvažovacího hřídele je názorně demonstrována na  
Obr. 3.9, který je však určen pro řadový tříválec.  
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Obr. 3.9 Způsob vyvážení u řadového tříválce [3] 
NÁVRH ROZMĚRŮ VÝVAŽKŮ PRO KLIKOVÝ A VYVAŽOVACÍ HŘÍDEL 
Pro určení hmotnosti vývažku klikového hřídele vycházím z rovnosti: 
24V M a m rV V V ω= = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅                                                       
(33)  
potom vyjádřením mV z rovnice (33) dostanu hmotnost vývažku: 
[ ]24
V
m kgV
a rV ω
=
⋅ ⋅ ⋅
                                                      
(34)  
kde a značí rozteč os válců, rV je vzdálenost těžiště vývažku od osy rotace klikového hřídele. 
Při určování hmotnosti vývažku vyvažovacího hřídele postupujeme stejně, pouze vycházíme 
z rovnosti: 
22v M a m rv v v ω= = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅                                                       
(35)  
potom hmotnost vývažku mv je dána vztahem: 
[ ]22
v
m kgv
a rv ω
=
⋅ ⋅ ⋅
                                                      
(36)  
Při výpočtu hmotností vývažků jak u klikového hřídele, tak u vyvažovacího hřídele volím 
vzdálenost vývažku od osy rotace a to tak, abych dosáhl optimální velikosti vývažků.  
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Tab. 3.1 Parametry vývažku klikového hřídele 
Hmotnost vývažku mV 3,03 kg 
Poloměr vývažku RV 110 mm 
Tloušťka vývažku tV 26 mm 
Vzdálenost těžiště od osy rotace rV 55 mm 
 
 
Obr. 3.10 Vývažek klikového hřídele 
 
Tab. 3.2 Parametry vývažku vyvažovacího hřídele 
Hmotnost vývažku mv 2,01 kg 
Poloměr vývažku Rv 30 mm 
Tloušťka vývažku tv 29 mm 
Vzdálenost těžiště od osy rotace rv 17 mm 
 
 
Obr. 3.11 Vývažek vyvažovacího hřídele 
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Obr. 3.12 Ideový návrh vyvažovacího hřídele 
 
 
 
 
 
 
Obr. 3.13 Momentové vyvážení klikového hřídele 
 
Kapitola č. 3 byla čerpána ze zdroje č. 2, viz. seznam literatury. 
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4 MODÁLNÍ ANALÝZA KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Modální analýza využívá metodu konečných prvků, jejímž výstupem je zjištění vlastních 
tvarů a vlastních frekvencí součásti. Při návrhu klikového ústrojí je znalost vlastní frekvence 
klikového hřídele velmi důležitá. Pokud známe vlastní frekvenci hřídele, můžeme tak předejít 
vzniku rezonance. K rezonanci dochází v tom případě, když se frekvence periodicky budících 
sil v motoru shoduje s vlastní frekvencí klikového hřídele. Abychom se tomuto jevu vyhnuly, 
provedeme na hřídeli konstrukční  změny v podobě zesílení hlavních čepů klikového hřídele 
nebo montáží tlumícího členu. 
Před modální analýzou byly na modelu odstraněny malé rádius a sražení, které nemají na 
výpočet podstatný vliv. Jedná se zejména o malé rádiusy a drobná sražení. Zjednodušení 
modelu se provádí z důvodu menší náročnosti výpočtu. Před samotným výpočtem bylo nutné 
zadat vlastnosti materiálu, který byl použit při konstrukčním návrhu. Materiálem jsem volil 
ocel o hustotě ρ = 7850·10-12 t/mm-3  , modul pružnosti E = 2,1·105 MPa a jako poslední 
parametr jsem zadal poissonovu konstantu µ = 0,3. 
 
VÝSLEDKY MODÁLNÍ ANALÝZY 
 
 
Obr. 4.1 Síťovaný model klikového hřídele 
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Obr. 4.2 Vlastní tvar kmitů při frekvenci 277,6Hz 
 
 
Obr. 4.3 Vlastní tvar kmitů při frekvenci 292,9Hz 
 
Obr. 4.4 Vlastní tvar kmitů při frekvenci 409,8HZ 
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5 TORZNÍ KMITÁNÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Jedná se o mechanické kmitání součásti vyvolané periodicky proměnnými silami, které 
působí na soustavu hmot s pružnou vazbou. V případě klikového mechanismu čtyřdobého 
vznětového motoru jsou hmotami pístní skupina, ojnice, řemenice, setrvačník. Pružnou vazbu 
zde tvoří klikový hřídel. Čím je hřídel delší a pružnější, tím je větší pravděpodobnost vzniku 
kmitání. U více válcových motorů rozlišujeme tři druhy kmitání [4, 7]: 
• kmitání podélné, při kterém se hřídel osově zkracuje a prodlužuje 
• kmitání ohybové ve směru kolmém na osu hřídele 
• kmitání torzní kolem osy hřídele 
Ohybové kmitání vyvozují periodicky proměnné síly, které působí kolmo na osu hřídele. 
Jedná se o harmonické složky tangenciálních a radiálních sil od tlaku plynů, setrvačné síly 
posuvných hmot, nevyvážené odstředivé síly rotujících hmot klikového ústrojí. Pokud nastane 
ekvivalence mezi vlastní frekvencí ohybového kmitání hřídele a některou frekvencí z těchto 
budících sil, dojde k rezonancím. Aby se této situaci předešlo, musí být volná délka hřídele 
mezi dvěma ložisky co nejmenší (tzn. plně uložený klikový hřídel). Tím se zvýší vlastní 
frekvence a nedojde tak k rezonanci v provozních otáčkách motoru. 
Nejnebezpečnější je torzní kmitání, při kterém dochází k podélnému zkrucování klikového 
hřídele. Toto zkroucení se opakuje ve vysokých frekvencích (250 - 400Hz) a je způsobené 
nerovnoměrností chodu motoru. V případě, kdy frekvence vlastního kmitání hřídele souhlasí 
s frekvencí budících sil (vynucené kmitání), dochází k rezonancím. Motor pracující v těchto 
kritických otáčkách se obvykle projevuje značným chvěním a zvýšenou hlučností. Torzní 
kmitání nepůsobí pouze na klikový mechanismus, ale přenáší se spojovacími členy  na hnaná 
zařízení a může tak ovlivnit např. časování ventilů, což má vliv na klidný a rovnoměrný chod 
motoru. 
Při výpočtu torzního kmitání se musí nejdříve převést klikový mechanismus motoru  
na zjednodušenou náhradní torzní soustavu, ze které určíme frekvence vlastního kmitání. Jako 
druhý krok se provede výpočet vynuceného kmitání, ze kterého zjistíme, zda provoz motoru 
není ohrožen torzními vibracemi hřídele. Popřípadě lze toto nebezpečné torzní kmitání 
odstranit konstrukčními úpravami klikového ústrojí [1, 4, 7]. 
5.1 NÁHRADNÍ TORZNÍ SOUSTAVA 
Náhradní torzní soustava nahrazuje skutečnou torzní soustavu klikového ústrojí. Skládá se 
z hmotných kotoučů mezi sebou spojených válcovým nehmotným hřídelem stálého průřezu 
obvykle o průměru hlavního čepu klikového hřídele. Náhradní soustava je volena tak, aby 
byla dynamicky ekvivalentní se skutečnou soustavou klikového mechanismu.  
5.1.1 REDUKCE HMOTNOSTI 
Při redukci hmotností postupujeme tak, že hmotu zalomení s ojnicí a pístem soustředíme  
do jednoho kotouče s konstantním momentem setrvačnosti. Velikost náhradního kotouče je 
dána podmínkou, aby kotouč měl stejnou kinetickou energii jako příslušná část klikového 
mechanismu. Momenty setrvačnosti náhradních kotoučů vztahujeme na osu rotace klikového 
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hřídele a hmoty nejčastěji na poloměr kliky. Podobně jako u vyvažování, rozdělujeme hmotu 
klikového ústrojí na část posuvnou a rotační. 
REDUKCE ROTAČNÍCH HMOT 
Rotační hmotu tvoří jedno zalomení klikového hřídele a rotační hmotnost ojnice mor. Jejich 
momenty setrvačnosti získáme z programu Pro Engineer.  
Moment setrvačnosti rotační části ojnice:  
2 22J m r kg mrot or k  = ⋅ ⋅ ⋅                                                         
(37)  
kde rk představuje poloměr kliky 
REDUKCE POSUVNÝCH HMOT 
Do redukce posuvných hmot zahrnujeme hmotnost pístní skupiny mps a dále ještě hmotnost 
posuvného podílu ojnice mop. Potom výsledný moment setrvačnosti posuvných částí jednoho 
zalomení vypočítáme podle vztahu: 
2
1 2 202
2 8
J m r kg mpos p k
λ      
= ⋅ ⋅ + ⋅ ⋅
      
   
                                                      
(38)  
kde mp je hmotnost s pohybem posuvným (zahrnuje mps i mop ), λ je ojniční poměr 
REDUKOVANÝ MOMENT SETRVAČNOSTI KLIKOVÉHO ZALOMENÍ 
Výsledný moment pro jedno zalomení vypočítáme superpozicí jednotlivých momentů 
setrvačnosti. 
2
_
J J J J kg mred zal zal rot pos  = + + ⋅                                                         
(39)  
Moment setrvačnosti redukovaného zalomení Jzal byl získaný analýzou v programu  
Pro Engineer. 
REDUKCE HMOT NA STRANĚ ŘEMENICE 
Do tohoto výpočtu musíme zahrnout i moment setrvačnosti válcového konce hřídele, na 
kterém je upevněna řemenice. 
2
_
J J J kg mred rem rem k  = + ⋅                                                         
(40)  
kde Jrem  značí moment setrvačnosti řemenice a Jk moment setrvačnosti válcového konce 
hřídele. 
Hodnoty obou momentů byly zjištěny v programu Pro Engineer. 
REDUKCE HMOT NA STRANĚ SETRVAČNÍKU 
Stejným způsobem postupujeme i při výpočtu redukovaného momentu setrvačnosti  
na druhém konci klikového hřídele. Výsledný moment dostaneme součtem momentů 
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setrvačnosti setrvačníku a příruby na setrvačník. Velikosti těchto momentů jsem opět získal  
z programu Pro Engineer. 
2
_
J J J kg mred set set př  = + ⋅                                                         
(41)  
 
Tab. 5.1 Velikosti redukovaných momentů setrvačnosti  
Momenty setrvačnosti náhradních kotoučů [kg·m2] 
Jred_rem Jred_zal1 Jred_zal2 Jred_zal3 Jred_set 
0.031527 0.071708 0.028619 0.071708 1.02 
 
REDUKCE DÉLEK 
Při redukci délek nahrazujeme klikový hřídel hladkým válcovým hřídelem s redukovaným 
průměrem Dred a redukovanou délkou Lred . Mezi náhradním a skutečným hřídelem musí platit 
podmínka ekvivalence. To znamená, že pokud zatížíme oba hřídele na jejich koncích stejným 
kroutícím momentem, musí být úhel nakroucení obou hřídelů stejný. Redukovanou délku 
počítáme za zjednodušených předpokladů, kdy uvažujeme pouze torzní napětí od silové 
dvojice na konci hřídele (torze I. druhu). Ve skutečnosti je krut vyvolán tangenciálními silami 
(torze II. druhu), které způsobují jiné deformace než dvě silové dvojice. Pro výpočet 
frekvence vlastního kmitání je redukce délek torzí I. druhu dostačující.   
Při výpočtu redukované délky pro zalomení vycházím ze vzorce podle Ker-Wilsona: 
( ) [ ]0.20.4 1.18 0.44
_ 4 4 3
r D DL D k j cL Dj j c cL D mred zal red D D L Bc wj
 
− ⋅ ++ + 
= ⋅ + +
 
⋅  
                                                      
(42)  
kde Dred představuje redukovaný průměr, který je roven průměru hlavního čepu klikového 
hřídele, Dj je průměr hlavního čepu, Lj je šířka hlavního čepu, Dc je průměr ojničního čepu,  
Lc je šířka ojničního čepu, Lw je tloušťka ramene zalomení, B je šířka ramene zalomení. 
Vzorec pro redukovanou délku zalomení jsem musel rozšířit o koeficient 1,18. A to z toho 
důvodu, protože původní vztah podle Ker-Wilsona není určen pro zalomení s přesazenými 
čepy. Proto jsem si v programu Pro Engineer vymodeloval náhradní model s přesazenými 
ojničními čepy a bez nich. Při modelování jsem délku čepu na doporučení svého vedoucího 
diplomové práce volil l=3Dc a to z toho důvodu, aby nebyl ovlivněn výpočet poměrného 
zkroucení. Výpočet jsem prováděl v programu ANSYS, který využívá metodu konečných 
prvků. Modely jsem před samotným zatížením na jednom konci zavazbil proti natočení v ose 
rotace z a druhý konec jsem zatížil silovou dvojicí simulující kroutící moment. Analýza byla 
provedena u obou variant a výsledkem bylo porovnání zkroucení a z toho výpočet natočení 
příčných průřezů čepů. 
[ ]M lkG I pϕ
⋅
= °
⋅
                                                       
(43)  
kde Mk je zatěžují kroutící moment, l je vzdálenost,na které bylo měřeno zkroucení, G je 
modul pružnosti ve smyku a Ip je polární moment. 
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Obr. 5.1 Zatížený model s přesazenými čepy 
 
Obr. 5.2 Zatížení simulované na podélném čepu 
   
Redukovaná délka na straně řemenice je dána vztahem: 
( ) ( ) [ ]
4 4
_0.093 0.093
_ 1 1 2 14 4 2
1 2
D D Lred zalred redL l d l d mred rem
d d
= + ⋅ + − ⋅ ⋅ +
                                                     
(44)  
kde l1 je délka předního  konce hřídele, na kterém je nasazena řemenice, l2 je funkční délka 
hlavního čepu, d1 je průměr předního válcového konce hřídele, d2=Dred je průměr hlavního 
čepu klikového hřídele. 
Redukovaná délka na straně setrvačníku: 
( ) ( ) [ ]
4 4
_0.059 0.059
_ 1 1 2 14 4 2
1 2
D D Lred zalred redL l d l d mred set
d d
= + ⋅ + − ⋅ ⋅ +
                                                     
(45)  
kde l2 je délka a d2 průměr příruby setrvačníku, l1 je funkční délka a d1 průměr hlavního čepu 
hřídele. 
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Tab. 5.2 Vypočtené hodnoty redukovaných délek 
Redukované délky [m] 
Lred_rem Lred_zal Lred_set 
0.359 0.989 0.220 
 
5.1.2 VÝPOČET TORZNÍCH TUHOSTÍ 
Torzní tuhost nehmotného válcového hřídele, který spojuje jednotlivé kotouče s konstantními 
momenty setrvačnosti vypočítáme podle vztahu: 
G I NmPc
L radred
⋅  
=   
                                                       
(46)  
kde G je modul pružnosti ve smyku a 
   
4
4
32
D
redI mP
pi ⋅  
=
                                                         
(47)  
je polární kvadratický moment kruhového průřezu náhradního hřídele.  
Tab. 5.3 Vypočtené hodnoty torzních tuhostí 
Torzní tuhosti redukovaného hřídele [Nm/rad] 
c0 c1 c2 c3 
3.283x105 9.052x105 9.052x105 1.47x106 
 
 
Obr. 5.3 Náhradní torzní sytém vznětového vidlicového šestiválce 
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5.2 VLASTNÍ TORZNÍ KMITÁNÍ SOUSTAVY 
Vlastní nebo-li volné kmitání soustavy je druh harmonického pohybu, který je vyvozen 
vnějším impulsem a i po zániku budícího impulsu tento pohyb stále probíhá. Kdyby  
na soustavu nepůsobily pasivní odpory, které pohlcují energii volného kmitání, probíhalo by 
toto kmitání po nekonečně dlouho dobu. Každá soustava má volné kmitání definované 
velikostí momentů setrvačnosti a redukovaných délek. Pro provoz motoru je důležité znát 
vlastní frekvenci kmitání, protože ta nám udává, zda motor může nebo nemůže pracovat  
při daných provozních otáčkách. Pokud by došlo ke shodě frekvence periodicky působících sil 
v motoru s frekvencí vlastního kmitání klikového mechanismu, motor by začal rezonovat. 
V praxi uvažujeme pouze vlastní kmitání prvního a druhého stupně. Kmitání vyššího stupně 
obvykle leží mimo provozní otáčky motoru, takže je pro nás nepodstatné. 
Výpočet vlastního torzního kmitání byl proveden v programu HOL3VG. Tento program 
využívá holzerovu metodu. Jako vstupní údaje jsem do programu zadal počet náhradních 
kotoučů, jejich momenty setrvačnosti, torzní tuhosti redukovaného hřídele a počet vlastních 
frekvencí, které chci vypočítat. Pro kontrolu jsem v příloze tento výpočet provedl analyticky 
pomocí matice tuhosti. Výsledky se shodují. 
 
Obr. 5.4 Výstupní hodnoty z programu HOL3VG 
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Vykreslení vlastních torzních tvarů pro klikový hřídel vyvážený momentově: 
 
Obr. 5.5 První tvar vlastního kmitání 
 
 
Obr. 5.6 Druhý tvar vlastního kmitání 
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5.3 VYNUCENÉ TORZNÍ KMITÁNÍ 
Vlastní torzní kmitání za působení tlumících odporů po krátké době samo vymizí a proto není 
nebezpečné. Vynucené torzní kmitání klikového hřídele je způsobeno periodicky proměnným 
kroutícím momentem na jednotlivých zalomeních. Toto kmitání snižuje životnost motoru  
a může způsobit i havárii motoru [3]. 
5.3.1 HARMONICKÁ ANALÝZA BUDICÍHO MOMENTU 
Pro výpočet budícího kroutícího momentu, který nám způsobuje torzní kmitání klikového 
mechanismu využijeme Fourierovu řadu. Protože se kroutící moment mění v závislosti  
na pootočení kliky, můžeme tento moment rozložit na řadu sinusově proměnných dílčích 
momentů (tzv. harmonické složky). Rozklad točivého momentu na harmonické složky se 
v oboru komplexních čísel se provádí podle vztahu: 
212
0
ji knv
nvh M ek t jnv j
pi
  
⋅ ⋅ ⋅ ⋅
−   
 = ⋅ ⋅ ∑
 =
  
                                                      
(48)  
kde hk je amplituda momentu náležící harmonické složce k, nv je počet diskrétních vzorků 
průběhu kroutícího momentu, Mtj je diskrétní hodnota točivého momentu j-tého vzorku a i je 
imaginární jednotka 
Podle počtu period harmonické složky za jednu otáčku klikového hřídele, rozeznáváme její 
řád κ. Řády harmonických složek u čtyřdobých motorů jsou celočíselným násobkem jedné 
poloviny. 
2
k
κ =
                                                       
(49)  
k = 1,2,3…n 
Zjišťují se hlavní řády, při kterých harmonické složky mají synchronní průběh. U motorů 
s pravidelným rozestupem zážehu se určí podle vzorce: 
2
z khκ = ⋅                                                        
(50)  
kde z je počet válců. 
Hlavní řády šestiválcového vidlicového motoru jsou κ = 3,6,9,12. Vyšší řády zanedbáváme, 
protože se stoupajícím řádem klesá amplituda budícího momentu. 
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5.3.2 KRITICKÉ OTÁČKY MOTORU 
Každá z harmonických složek řádu κ budícího momentu vyvolává nezávisle na ostatních 
složkách vynucené torzní kmitání klikového hřídele o stejné frekvenci, jako je frekvence 
uvažované harmonické složky. Z toho vyplývá, že tato složka řádu κ způsobuje při otáčkách 
motoru n vynucené kmitání frekvence κn. Jestliže se frekvence vynuceného kmitání  
a frekvence vlastních torzních kmitů soustavy budou shodovat, dojde k rezonanci. Spalovací 
motor má řadu kritických otáček, které přísluší kmitání jednouzlovému, dvouuzlovému nebo  
i vyšším řádům a vyjadřuje se pomocí vztahu [1, 3]:  
11 min1
N
nkr κ
− 
=
                                                         
(51)  
kde nkr1 jsou kritické otáčky jednouzlového kmitání  
12 min2
N
nkr κ
− 
=
                                                         
(52)  
a nkr2 jsou kritické otáčky dvouuzlového kmitání. 
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Obr. 5.7 Rozklad budícího momentu do řádů harmonických složek 
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Tab. 5.4 Kritické otáčky jednouzlového a dvouuzlového kmitání 
Řád harmonické 
složky 
Kritické otáčky 
Jednouzlového 
kmitání 
Dvouuzlového 
kmitání 
κ [-] nkr1 [min-1] nkr2 [min-1] 
0.5 33350 73222 
1 16675 36611 
1.5 11117 24407 
2 8338 18306 
2.5 6670 14644 
3 5558 12204 
3.5 4764 10460 
4 4169 9135 
4.5 3706 8136 
5 3335 7322 
5.5 3032 6657 
6 2779 6102 
6.5 2565 5632 
7 2382 5230 
7.5 2223 4881 
8 2084 4576 
8.5 1962 4307 
9 1853 4068 
9.5 1755 3854 
10 1668 3661 
10.5 1588 3487 
11 1516 3328 
11.5 1450 3184 
12 1390 3051 
 
Pro pevnost klikového hřídele nejsou nebezpečné všechny kritické otáčky, ale pouze ty, co 
leží v provozním rozmezí otáček motoru. Pracovní otáčky motoru se pohybují v rozpětí 1000-
2500min-1. V mém případě se jedná o kritické otáčky, které leží v pásmu pro jedno uzlové 
kmitání a od řádu harmonické složky κ = 6,5.   
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5.3.3 VYDATNOST REZONANCÍ 
Při rezonančním kmitání platí, že tvar výkmitu je přibližně stejný s tvarem vlastního kmitání. 
Rezonanční výchylky jednotlivých hmot torzní soustavy určíme z podmínky, že práce 
budících momentů na jednotlivých zalomeních se rovná práci tlumících odporů [3]. Budící 
momenty na jednotlivých válcích mají stejnou velikost, ale jinou fázi, která je dána pořadím 
zápalů. Ve výpočtu nahrazujeme dosud neznámé skutečné amplitudy torzních výchylek 
poměrnými výchylkami ai jednotlivých hmot , které byly určeny při vlastním kmitání. Tyto 
výchylky, příslušející jednotlivým válcům motoru, mají různou velikost, avšak stejnou fázi. 
To je způsobeno tím, že výkmity jednotlivých hmot torzní soustavy dosáhnou současně 
největších hodnot [3]. Jako pomůcku při zjištění vydatnosti rezonancí používáme  
tzv. směrové hvězdice vektorů ai pro různé řády κ , které nám udávají představu o vzájemné 
poloze poměrných amplitud odpovídající řádu harmonické složky. 
Vztah pro výpočet vydatnosti rezonancí má tvar: 
( ) ( )( ) ( ) ( )( ) [ ]
2 2
cos cos sin sina ai iL iP i iL iP
i i
ε κ δ κ δ κ δ κ δ
   
= ⋅ ⋅ + ⋅ + ⋅ ⋅ + ⋅ −   ∑ ∑   
   
                                                      
(53)  
kde δ představuje úhel mezi natočením prvním a i-tým ramenem klikového hřídele. 
 
 
Obr. 5.8 Schéma pořadí vznětů jednotlivých válců 
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Obr. 5.9Vydatnost rezonancí pro první vlastní frekvenci 
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Obr. 5.10 Vydatnost rezonancí pro druhou vlastní frekvenci 
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5.3.4 TORZNÍ VÝCHYLKY VOLNÉHO KONCE HŘÍDELE 
Velikost torzních výchylek v rezonanci je určována velikostí tlumících odporů. Tlumení 
v klikovém mechanismu vzniká obzvláště pasivními odpory (třením) a vnitřním útlumem 
materiálu. Při malých tlumících odporech můžeme předpokládat, že tvar vynuceného kmitání 
v rezonanci je přibližně stejný jako tvar vlastního kmitání. Při výpočtu dále uvažujeme, že 
jsou tlumeny pouze hmoty klikového mechanismu, nikoliv setrvačníku nebo jiných 
přípojných hmot ke klikovému hřídeli. Torzní výchylky v rezonanci volného konce klikového 
hřídele jsou dány vztahem [3]: 
( )
[ ]
2
Mh j
ai
i
εκ
ξ
⋅
Φ= °
 
⋅Ω⋅ ∑ 
  
                                                      
(54)  
kde Mhj je budící moment odpovídající j-té složce a ξ = 2,2 [Nms/rad] je velikost tlumících 
odporů, která nám byla zadána. 
Tab. 5.5 Amplitudy torzních výchylek první a druhé vlastní frekvence 
Řád 
harmonické 
složky κ 
Kritické otáčky 
jednouzlového 
kmitání 
Torzní 
výchylky 
první vlastní 
frekvence [°] 
0.5 33350 4.792 
1 16675 3.394 
1.5 11117 0 
2 8338 4.11 
2.5 6670 1.731 
3 5558 15.145 
3.5 4764 2.608 
4 4169 2.123 
4.5 3706 0 
5 3335 1.315 
5.5 3032 1.847 
6 2779 3.913 
6.5 2565 1.051 
7 2382 0.446 
7.5 2223 0 
8 2084 0.227 
8.5 1962 0.268 
9 1853 0.541 
9.5 1755 0.108 
10 1668 0.041 
10.5 1588 0 
11 1516 0.006 
11.5 1450 0.021 
12 1390 0.149 
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Obr. 5.11 Torzní výchylky volného konce hřídele pro první vlastní frekvenci 
Jak můžeme vidět, v tabulce jsem označil největší hodnotu torzní výchylky volného konce 
klikového hřídele, která odpovídá řádu κ=3. Tato výchylka však neleží v pásmu provozních 
otáček motoru, proto ji můžeme zanedbat. Avšak výchylky při řádu κ= 6,5 a 9 již leží 
v provozních otáčkách motoru a pro jejich snížení použijeme tlumič torzních kmitů.   
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6 TORZNÍ SOUSTAVA S TLUMIČEM TORZNÍCH KMITŮ 
6.1 MOŽNOSTI POTLAČENÍ TORZNÍHO KMITÁNÍ 
Jedním ze způsobů, jak se vyvarovat nebezpečných rezonancí, je změna torzní soustavy. To 
znamená zvýšení nebo snížení vlastní frekvence kmitání. Abychom dosáhli vyšší frekvence 
vlastního kmitání, musíme zvýšit tuhost klikového hřídele a to tím způsobem, že zesílíme 
hlavní čepy hřídele. Průměry čepů se v tomto případě volí až 0,85Dv (kde Dv je vrtání válce). 
Dále můžeme odlehčit kmitající součásti (píst, ojnice, setrvačník). Další možností je změna 
otáček motoru. Kritické otáčky by měli být alespoň o 15% vyšší než otáčky provozní.  
U motorů s velkým rozsahem otáček (např. lodní motory) se nevyhneme silnějším 
rezonancím. V takovém případě můžeme tyto kritické otáčky vyloučit jejich rychlým 
přejížděním, ale to pouze za předpokladu že namáhání klikového hřídele nepřekročí dovolené 
hodnoty. U vozidlových motorů torzní kmitání nejčastěji potlačujeme pomocí tlumiče 
torzních kmitů. Tlumič tvoří přídavný torzní systém, který se obecně skládá z pružného členu 
a hmotnosti. Připevňuje se nejčastěji na volný konec klikového hřídele, kde je největší výskyt 
torzních výchylek. Jeho hlavním úkolem je eliminovat kroutivý pohyb a zvyšovat tak 
životnost součástí motoru a minimalizovat poškození klikového hřídele. Podle funkce dělíme 
tlumiče do tří skupin: 
 Třecí tlumiče, které vlivem tlumících odporů přeměňují energii vznikající při torzním 
kmitání na teplo. 
 Rezonanční tlumiče, které využívají vlastní rezonance k utlumení torzního kmitání 
klikového hřídele. 
 Dynamické tlumiče energii, které kmitání nemaří, nýbrž kompenzují pomocným 
torzním systémem(odstředivým kyvadlem). 
6.2   
 
NÁHRADNÍ TORZNÍ SOUSTAVA S TLUMIČEM TORZNÍCH KMITŮ 
Náhradní soustava bude počítána s pryžovým tlumičem torzních kmitů, který mám za úkol 
navrhnout. Tento tlumič je u vozidlových motorů nejčastěji používán z důvodu jednoduché 
konstrukce, velké účinnosti (až 80%) a také spolehlivosti a životnosti. Torzní kmitání tlumí  
v celém rozsahu provozních otáček motoru.  
 
Obr. 6.1 Náhradní torzní soustava s tlumičem torzních kmitů 
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6.3 STANOVENÍ ZÁKLADNÍCH PARAMETRŮ TLUMIČE 
Při výpočtu jsem jako první krok musel spočítat efektivní moment setrvačnosti soustavy bez 
tlumiče. 
( )2 2J J a kg mef i i
i
  
= ⋅ ⋅∑                                                           
(55)  
kde Ji představuje jednotlivé momenty setrvačnosti náhradních kotoučů. 
Ze vztahu pro poměrnou velikost tlumiče 
[ ]Jtltl Jefµ = −                                                        
(56)  
která byla zvolena 0,32 z rozsahu 0,3-0,4 dle podkladů od prof. Pištěka jsem vyjádřil  
2J J kg mtl tl efµ  = ⋅ ⋅                                                         
(57)  
moment setrvačnosti tlumiče. 
V dalším kroku výpočtu jsem spočítal optimální ladění tlumiče 
[ ]1
1
w
tlµ
= −
+                                                        
(58)  
a vlastní úhlovou frekvenci. 
rad
wtl
s
 Ω =Ω⋅                                                          
(59)  
A tyto dvě veličiny jsem dosadil do vzorce pro výpočet torzní tuhosti tlumiče: 
2 Nmc Jtl tl tl
rad
 
=Ω ⋅                                                          
(60)  
 
 
Tab. 6.1 Vypočítané a zvolené parametry tlumiče torzních kmitů 
Parametry Ozn. Jednotky Hodnoty 
Mom.setrvačnosti tlumiče Jtl kg.m2 0,027 
Tuhost tlumiče ctl Nm/rad 4,698·104 
Vlastní úhlová frekvence Ωtl rad/s 1323 
Optimální ladění tlumiče w - 0,758 
Poměrná velikost tlumiče µ tl - 0,32 
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6.4 VLASTNÍ TORZNÍ KMITÁNÍ SOUSTAVY S TLUMIČEM TORZNÍCH KMITŮ 
Výpočet vlastního torzního kmitání  soustavy s tlumičem torzních kmitů je obdobný jako 
tomu bylo při výpočtu torzního kmitání bez tlumiče. Pouze s tím rozdílem, že zde jsem  
v programu HOL3VG při zadávání momentů setrvačnosti a tuhostí jednotlivých náhradních 
kotoučů soustavy rozšířil zadávané hodnoty o moment setrvačnosti a tuhosti tlumiče. 
Tab. 6.2 Porovnání vlastních frekvencí za použití tlumiče a bez tlumiče 
První vlastní frekvence Druhá vlastní frekvence 
Bez tlumiče S tlumičem Bez tlumiče S tlumičem 
N1 [Hz] N1tl [Hz] N2 [Hz] N2tl  [Hz] 
277,9 180,5 610,2 315,9 
 
 
 
Obr. 6.2 První vlastní tvar kmitání s tlumičem 
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Obr. 6.3 Druhý vlastní tvar kmitání s tlumičem 
 
6.5 VYNUCENÉ TORZNÍ KMITÁNÍ S TLUMIČEM TORZNÍCH KMITŮ 
Tím, že jsme do soustavy přidali tlumič torzních kmitů, se snížila vlastní frekvence soustavy. 
Proto musíme jednotlivé parametry soustavy přepočítat.  
6.5.1 KRITICKÉ OTÁČKY MOTORU S TLUMIČEM 
Při použití tlumiče torzních kmitů nedojde pouze ke snížení vlastní frekvence soustavy, ale  
i ke snížení rezonančních (kritických) otáček motoru. Při výpočtu postupuji stejně jako 
v kapitole 5.3.2., v které jsem počítal kritické otáčky motoru bez tlumiče.  
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Tab. 6.3 Kritické otáčky první a druhé vlastní frekvence 
Řád 
harmonické 
složky 
κ [-] 
Kritické otáčky 
Jednouzlového kmitání Dvouuzlového kmitání 
Bez tlumiče S tlumičem Bez tlumiče S tlumičem 
nkr1 [min-1] nkr1_tl [min-1] nkr2 [min-1] nkr2_tl [min-1] 
0.5 33350 21663 73222 37912 
1 16675 10831 36611 18956 
1.5 11117 7221 24407 12637 
2 8338 5416 18306 9478 
2.5 6670 4333 14644 7582 
3 5558 3610 12204 6319 
3.5 4764 3095 10460 5416 
4 4169 2708 9135 4739 
4.5 3706 2407 8136 4212 
5 3335 2166 7322 3791 
5.5 3032 1969 6657 3447 
6 2779 1805 6102 3159 
6.5 2565 1666 5632 2916 
7 2382 1547 5230 2708 
7.5 2223 1444 4881 2527 
8 2084 1354 4576 2370 
8.5 1962 1274 4307 2230 
9 1853 1203 4068 2106 
9.5 1755 1140 3854 1995 
10 1668 1083 3661 1896 
10.5 1588 1032 3487 1805 
11 1516 985 3328 1723 
11.5 1450 942 3184 1648 
12 1390 903 3051 1580 
 
Z vypočtených hodnot uvedených v Tab. 3.3 je zřejmé, že použitím tlumiče došlo ke snížení 
kritických otáček soustavy. S ohledem na provozní otáčky motoru (1000 - 2500min-1) leží 
kritické otáčky v pásmu od řádu κ = 4,5 a výše pro jedno uzlové kmitání. S poklesem otáček 
první vlastní frekvence se snížili i otáčky druhé vlastní frekvence a ty se vyskytují v pásmu  
od řadu κ = 7,5 a výše pro dvouuzlové kmitání. 
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6.5.2 VYDATNOST REZONANCÍ S TLUMIČEM  
Podobně jako u kritických otáček musím přepočítat i vydatnost rezonancí. Přepočet jsem 
provedl podle vztahu (53) a získané hodnoty jsem zanesl do grafu, kde modrá křivka 
znázorňuje vydatnost rezonancí bez tlumiče a červená křivka s použitím tlumiče. Porovnání je 
provedeno pro první i druhou vlastní frekvenci.  
 
Obr. 6.4 Vydatnost rezonancí první vlastní frekvence 
 
Obr. 6.5 Vydatnost rezonancí druhé vlastní frekvence 
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6.5.3 TORZNÍ VÝCHYLKY VOLNÉHO KONCE KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Velikost torzních výchylek volného konce klikového hřídele s tlumičem jsem určil pomocí 
vztahu: 
( )
[ ]
2 2
Mh tlj j
radtl
a atl tl tl tl tli
i
ε
ξ ξ
⋅
Φ =
  
Ω ⋅ ⋅ + ⋅∆ ∑ 
    
                                                      
(61)  
kde ∆atl je poměrná amplituda tlumiče, Ωtl představuje úhlovou rychlost kmitání s tlumičem, 
εtl vydatnost rezonance s tlumičem a ξtl představuje velikost tlumícího odporu tlumiče a ta se 
vyjádří vztahem: 
sec2 N mJtl tl tl tl
rad
ξ γ ⋅ ⋅ = ⋅ ⋅ ⋅Ω                                                          
(62)  
kde γ je poměrný útlum a jeho hodnota byla zvolena 0,09 z rozsahu 0,08-0,12 dle lit. [3]. 
Tab. 6.4 Amplitudy torzních výchylek při použití tlumiče 
Řád harmonické 
složky  
Torzní výchylka 
první frekvence 
Torzní výchylka 
druhé frekvence 
 κ [-] Φ1_tl [°] Φ2_tl [°] 
0.5 0.898 0.1647 
1 1.106 0.1167 
1.5 0.599 0 
2 0.619 0.1413 
2.5 0.179 0.0595 
3 1.16 1.3326 
3.5 0.489 0.0896 
4 0.692 0.073 
4.5 0.211 0 
5 0.198 0.0452 
5.5 0.191 0.0635 
6 0.3 0.3443 
6.5 0.197 0.0361 
7 0.145 0.0153 
7.5 0.044 0 
8 0.034 0.0078 
8.5 0.028 0.0092 
9 0.041 0.0476 
9.5 0.02 0.0037 
10 0.013 0.0014 
10.5 0.002 0 
11 0.001 0.0002 
11.5 0.002 0.0007 
12 0.011 0.0131 
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Obr. 6.6 Rezonanční amplitudy první (červená křivka) a druhé (modrá křivka) vlastní frekvence 
volného konce klikového hřídele 
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7 KONSTRUKČNÍ NÁVRH PRYŽOVÉHO TLUMIČE 
Pryžový tlumič se skládá z nosného plechu, pryžového prstence a setrvačného prstence. 
K nosnému plechu, který je spojený s klikovým hřídele přes řemenici, je navulkanizovaná 
pryžová vrstva, která působí jako tlumící i pružící člen. Přes tuto vrstvu je díl připojený  
ke klikovému hřídeli spojen s odstředivou hmotou (ocelový prstenec). Jakmile začne 
odstředivá hmota vykonávat kmitavý pohyb vzhledem ke klikovému hřídeli, je část energie 
kmitání pohlcena vnitřním třením deformovaného pryžového elementu [5]. 
7.1 NÁVRH ROZMĚRŮ PRYŽOVÉHO PRSTENCE 
Při návrhu pryžového prstence jsem si volil vnitřní průměr prstence D1pr , tloušťku prstence 
bpr a dynamický modul pryže ve smyku Gpr . 
Ze vztahu pro výpočet tuhosti, 
( )4 42 1
32
G D Dpr pr pr Nm
ctl b radpr
pi ⋅ ⋅ −
 
=   
                                                      
(63)  
jejíž hodnota byla již zjištěna v kapitole 6.2.1., jsem vyjádřil vztah pro výpočet vnějšího 
průměru prstence 
[ ]32442 1 b cpr tlD D mmpr pr Gprpi
⋅ ⋅
= +
⋅
                                                      
(64)  
Při návrhu pryžového prstence se jako poslední krok musí ověřit, zda hodnota dovoleného 
napětí nepřekročí hodnotu 0,3MPa, kdy už není zaručena bezpečnost spoje. Napětí 
v pryžovém prstenci je dáno vztahem: 
( )
( ) [ ]
2 1
216 4 4
2 1
D Dpr prMtl
MPag
D Dpr pr
τ
pi
−
⋅
= ⋅
⋅ −
                                                      
(65)  
kde Mtl značí největší torzní moment v pryžovém prstenci, který je dán vztahem: 
[ ]M a c Nmtl tl tl tlφ= ⋅∆ ⋅                                                       (66)  
kde ∆atl je poměrná amplituda tlumiče a Φtl představuje torzní výchylku volného konce 
hřídele za použití tlumiče. 
U rezonančních tlumičů se nejčastěji používá pryže tvrdosti 45°-60° podle Shora, která má 
maximální dovolené napětí ve střídavém smyku 0,3MPa [NM]. Mnou vypočtené napětí se 
nachází daleko pod touto hranicí a proto nedojde k porušení spoje mezi pryžovým prstencem 
a ocelovým prstencem. 
7.2 NÁVRH ROZMĚRŮ OCELOVÉHO PRSTENCE 
Při výpočtu rozměrů ocelového prstence vycházím ze vztahu pro moment setrvačnosti 
homogenního prstence. 
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22 3 2
01
R
J r b d dr kg mtl p ocel
R
pi
ρ ϕ  = ⋅ ⋅ ⋅ ⋅ ⋅∫ ∫                                                          
(67)  
kde R1,R2 jsou vnitřní a vnější poloměr ocelového prstence o hustotě ρocel. 
Pro výpočet vnějšího poloměru prstence integrujeme a upravíme rovnici (62) a získáme vztah: 
[ ]2442 1 JtlR R mmt prpi ρ
⋅
= +
⋅ ⋅
                                                      
(68)  
 
Navržené a vypočtené rozměry tlumiče jsou uvedeny v Tab. 7.1. 
Tab. 7.1 Hlavní rozměry pryžového tlumiče 
Volené rozměry 
D1pr [mm] bpr [mm] Gpr [MPa] 
160 6 1 
Vypočtené hodnoty 
D2pr [mm] D1op [mm] D2op [mm] 
244 160 254 
 
 
 
 
Obr. 7.1 Hlavní části pryžového tlumiče 
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Obr. 7.2 Řemenice s tlumičem 
Pryžový tlumič bude k řemenici připevněn pomocí šesti šroubů M8x24 ISO 4762. 
 
 
Obr. 7.3 Sestava 
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8 PEVNOSTNÍ KONTROLA 
Byla provedena v programu ANSYS, který využívá metody konečných prvků. Tato metoda 
nám slouží pro simulaci vlastních frekvencí, průběhu napětí, deformaci atd. Princip této 
metody je založen na nahrazení nekonečného objemu modelu konečným počtem prvků, 
přičemž zjišťované parametry jsou určovány v jednotlivých uzlech. MKP metoda se 
především využívá pro kontrolu navržené součásti a nebo zjištění nejvíce namáhaného místa. 
V mém případě se jedná o pevnostní kontrolu klikového hřídele respektive jeho posledního 
zalomení, které je ve skutečnosti nejvíce namáháno. 
8.1 VYTVOŘENÍ NÁHRADNÍ SÍTĚ MODELU V PROGRAMU ICEM CFD 
V programu Pro Engineer  byl vytvořen model klikového hřídele, který se následně 
importoval do programu ICEM CFD. Jak již bylo zmíněno, při zatěžování bude nejvíce 
namáháno poslední zalomení, kterému bylo při síťování věnováno více pozornosti a byla zde 
vytvořena jemnější síť než na zbytku modelu. Vysoká koncentrace napětí bude ve spojení 
ojničních čepů, proto jsem křivky ojničních čepů rozdělil na určitý počet prvků. To proto, 
abych dosáhnul kvalitní povrchové sítě, protože právě tím bude ovlivněna výsledná objemová 
mesh (síť) zalomení. Díky tomu, že jsme pouze dané místa důkladněji podrobili procesu 
meshování, zjednodušili jsme tak tím i následný výpočet.  
 
Obr. 8.1 Síť klikového hřídele 
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8.2 TVORBA PRUTOVÉ NÁHRADY 
Kromě plošného a objemového síťování jsme program ICEM CFD použili také na tvorbu 
prutových náhrad, které jsou pro naši pevnostní analýzu nepostradatelným prvkem. Prutovou 
náhradu jsme umístili do středů hlavních čepů klikového hřídele a provázali s jejich 
povrchovou sítí. Pomocí takto vytvořených náhrad můžeme simulovat uložení klikového 
hřídele v ložiskách. Posledním krokem je definování  materiálu prutových náhrad.  
 
 
 
Obr. 8.2 Prutové náhrady hlavních čepů 
 
8.3 PEVNOSTNÍ VÝPOČET KLIKOVÉHO HŘÍDELE BEZ TLUMIČE V PROGRAMU 
ANSYS 
V programu ANSYS jsem načetl vysíťovaný model klikového hřídele z ICEM CFD. 
Síťovaný model je tvořen z elementů Solid 187. Tento element je definován 10 uzly a každý 
uzel má tři stupně volnosti. Element jsem si vybral kvůli složitosti tvaru klikového hřídele. 
Před samotným výpočtem musí být elementu přiřazeny materiálové konstanty viz. Tab. 8.1. 
Tab. 8.1 Materiálové konstatnty 
Modul pružnosti E 2,1·105 MPa 
Pissonava konstanta µ 0,3 - 
Hustota oceli ρ 7,85·10-9 t/m2 
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Obr. 8.3 Typ elementu SOLID 187 
 ÚPRAVA MKP MODELU 
Při převodu modelu z programu ICEM CFD se prutové náhrady hlavních čepů hřídele 
převedly jako prvek BEAM. Tímto prvkem by jsme nebyli schopni simulovat uložení čepu 
v ložisku a proto musíme tento prvek převést na MPC 184. Jedná se o dvou uzlový prvek 
s jedním stupněm volnosti kolem osy rotace. 
 
Obr. 8.4 Prvek MPC 184 
Poslední prvek, který musíme pro náš výpočet vytvořit je COMBIN14. Je to dvou uzlový 
element, který simuluje pružinu a tlumič. Pro správnou funkci musí být spojen se středovým 
uzlem prutových náhrad a s uzlem v souřadném systému, který nemá žádný stupeň volnosti. 
Nakonec musíme stanovit tuhost prvku k. Tuhost musí být stanovena tak, aby stlačení  
ve středu ložiska bylo rovno 0,8·c1 .Potom platí následující vztah [4]: 
0,5 max
0,8 1
F Npk
c mm
⋅  
=  
⋅  
                                                      
(69)  
kde c1 je ložisková vůle. 
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Obr. 8.5 Aplikace prvků COMBIN14 a MPC 184[4] 
 
8.4 ZATÍŽENÍ KLIKOVÉHO HŘÍDELE 
Dříve než začneme namáhat klikový hřídel, musíme zamezit natočení předního konce 
klikového hřídele v ose z. Potom zatěžujeme třetí zalomení klikového hřídele a to tak, že 
maximální sila od tlaku plynů působí na ojniční čep pravé řady válců a na levý čep působí síla 
ve směru ojnice. Síly nepůsobí v jednom bodě, ale byly rozloženy na několik desítek noudů, 
aby věrohodněji simulovali zatížení. Současně se silami působí na hřídel maximální kroutící 
moment, jehož hodnotu jsme obdržely od vedoucího diplomové práce. Momentové zatížení je 
simulováno silovou dvojicí působící na přírubě setrvačníku. Hřídel je v tomto případě 
namáhán na krut a ohyb. 
Tab. 8.2 Velikosti zatěžujících sil a momentu 
Max. síla od tlaku plynů Fpmax 84891 N 
Síla ve směru ojnice Foj 10556 N 
Max. kroutící moment Mkmax 3937 Nm 
Min. kroutící moment Mkmin 2225 Nm 
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Obr. 8.6 Zatížení klikového hřídele 
Při druhém zatížení jsem hřídel namáhal pouze minimálním kroutícím momentem (viz.  
Tab. 8.2), který jsem obdržel od vedoucího diplomové práce. Hřídel tedy byl namáhán pouze 
na krut.  
 
Obr. 8.7 Průběhy momentů na třetím zalomení 
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Na Obr. 8.7 jsou znázorněny hodnoty torzních momentů pro variantu s tlumičem i bez něho. 
Červená křivka udává kladné hodnoty torzního momentu soustavy bez tlumiče, maximální 
hodnota  je Mkmax = 3937Nm. Modrá křivka značí záporné hodnoty torzního momentu a jeho 
maximální hodnota je  Mkmin = -2225Nm. 
8.5 STANOVENÍ BEZPEČNOSTI 
Výsledkem simulace namáhání v programu ANSYS jsou lokální redukovaná napětí podle von 
Mises σVM. Tyto výstupní hodnoty potřebuji pro vlastní výpočet bezpečnosti klikového 
hřídele. Protože je v prvním případě hřídel namáhán kombinovaně, musím do výpočtu zavést 
ještě i maximální σ1 a minimální σ3 normálové napětí. Postup stanovení bezpečnosti budu 
demonstrovat v místě přesazení ojničních čepů, kde je největší koncentrace napětí. 
Tab. 8.3 Hodnoty redukovaného napětí 
První zatížení Druhé zatížení 
σVMa  σ1a σ3a σVMb σ1b σ3b 
[MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa] [MPa] 
639 692 55,4 337 343 24,6 
 
 
Obr. 8.8 Lokální napětí stanovené MKP 
BRNO 2011 
 
   59 
 
PEVNOSTNÍ KONTROLA 
Dalším krokem bude stanovení poměrného gradientu, korekčního součinitele (který má vliv 
na mez únavy) a poměru β/α [4]. 
1 11
1
eX eX mmR
xxeX
σ σχ
σ
 
−
−  = ⋅
   
 
                                                      
(70)  
kde jsem hodnoty σeX a σeX1 získal selekcí jednoho elementu z místa, kde byla největší 
koncentrace napětí. 
 
Obr. 8.9 Vyselektovaný element z místa největšího napětí 
Hodnotu vzdálenosti |XX1 | mezi dvěma uzlovými body jsem získal pomocí funkce vykreslení 
napětí von Misess po cestě do grafu. 
 
Obr. 8.10 Vykreslení napětí von Misses do grafu 
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Z grafu odečteme redukované napětí σeX1 = 295,15 MPa, které bylo naměřeno ve vzdálenosti 
|XX1 | = 3,03mm. 
Korekční součinitel je dán vztahem [4]: 
1
/1 [ ]2
cOHYB
cTAH TLAKfG R
dvz
σ
σ χ
−
= + ⋅ −
                                                      
(71)  
Zkušební vzorek ocelové hladké tyčinky o průměru dvz = 7,5 mm je namáhán střídavým 
ohybovým napětím. σcOHYB = 525MPa je mez únavy v ohybu, σcTAH/TLAK = 495MPa je mez 
únavy v tahu. Materiál zkušebního vzorku odpovídá oceli 42CrMo4.  
.Poměr β/α vypočítám dle vztahu [4]: 
Re0,35
8101 10R
β
α
 
− + 
 
= + Χ ⋅
                                                      
(72)  
kde Re=900MPa je mez kluzu pro již zmíněnou ocel 42CrMo4. 
Jako další krok stanovíme amplitudu a střední hodnoty ekvivalentního napětí dle von Mieses 
[4]: 
( )max 1signe a VMaσ σ σ= ⋅                                                       (73)  
( )min 1signe b VMbσ σ σ= ⋅                                                       (74)  
max min
2
e e
ea
σ σ
σ
−
=
                                                      
(75)  
max min
2
e e
em
σ σ
σ
+
=
                                                      
(76)  
kde σemax=639MPa představuje maximální ekvivalentní napětí, σemin = 337MPa je minimální 
ekvivalentní napětí, σea = 151MPa značí amplitudu ekvivalentního napětí a σem = 488MPa 
střední hodnotu ekvivalentního napětí. 
Posledním krokem je stanovení bezpečnosti, která je dána vztahem [4]: 
1
ea emk f Rmo G
α σ σ
β σ η νσ σ
−
 
= ⋅ + 
⋅ ⋅ ⋅ 
                                                      
(77)  
Abychom ještě zvýšili hodnotu bezpečnosti můžeme použít kalené radiusy: 
1,3k kkal = ⋅                                                        (78)  
Bezpečnost pro variantu klikového hřídele bez tlumiče vyšla k = 1,3 a za použití kalených 
rádius se zvýšila na k = 1,7. 
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8.6 PEVNOSTNÍ VÝPOČET KLIKOVÉHO HŘÍDELE ZA POUŽITÍ TLUMIČE 
V PROGRAMU ANSYS 
Při pevnostním výpočtu u této varianty jsem postupoval stejně jako u namáhaného klikového  
hřídele bez tlumiče torzních kmitů. Velikosti zatěžovacích sil zůstávají stejné, pouze se změní 
torzní momenty, které mi byly poskytnuty od mého vedoucího diplomové práce. Nebudu zde 
uvádět znovu celý postup, pouze vypočtené hodnoty napětí a zjištěné bezpečnosti. 
Tab. 8.4 Velikost zatěžujících sil a momentu 
Max. síla od tlaku plynů Fpmax 84891 N 
Síla ve směru ojnice Foj 10556 N 
Max. kroutící moment Mkmax 2231 Nm 
Min. kroutící moment Mkmin 457 Nm 
 
Tab. 8.5 Hodnoty redukovaného napětí 
První zatížení Druhé zatížení 
σVMa  σ1a σVMb σ1b 
[MPa] [MPa] [MPa] [MPa] 
467 452 83 84,5 
 
Pro porovnání uvádím v Tab. 8.5. vypočtené hodnoty bezpečnosti klikového hřídele 
s tlumičem a  bez tlumiče. 
Tab. 8.6 Srovnání bezpečností 
Soustava klikového hřídele 
Bez tlumiče S tlumiče 
K kkal k kkal 
1,3 1,7 1,4 1,8 
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Diplomová práce s názvem „Hnací ústrojí nekonvenčního vidlicového vznětového šestiválce 
s vyvažovacím hřídelem“ si za hlavní cíl stanovila vytvoření návrhu uspořádání klikového 
mechanismu tohoto nekonvenčního vznětového šestiválce s úhlem rozevření řad válců 90 
stupňů a přesazením ojničních čepů 30 stupňů. Práce si taktéž pokládala další dílčí cíle, které 
se týkaly především vyvážení klikového mechanizmu, torzního kmitání klikového hřídele  
a pryžového tlumiče.  
 
Vidlicový motor má oproti řadovým motorům své výhody i nevýhody. S ohledem na zadání 
diplomové práce jsme pracovali s těmito veličinami: 120° úhel mezi klikami klikového 
hřídele a 90° úhel rozevření řad válců. Právě velikosti těchto úhlů jsou klíčové při návrhu 
klikového mechanismu u vidlicových motorů. Toto uspořádání zabezpečuje rovnoměrný 
rozestup vstřiků, které se podílí na rovnoměrnosti chodu motoru, nicméně z něj také vyplývá 
nevyváženost setrvačných sil posuvných částí a jejich momentů. Silové namáhání klikového 
ústrojí je ve válci výsledkem četných faktorů a pro praktické využití je důležitým prvkem 
vyvažovaní klikového mechanismu, které eliminuje tyto silové a momentové účinky vzniklé 
pohybem klikového ústrojí. Použití vývažků je jednou z možností, jak tohoto vyvážení 
dosáhnout. Proto se v této práci věnuje detailní pozornost nejen silám působícím v klikovém 
mechanismu, ale také optimálnímu uspořádání vývažků v rámci klikového mechanismu.  
 
V další části se práce zabývala modální analýzou, která poskytla užitečné informace ohledně 
vlastních tvarů a vlastních frekvencí daného modelu klikového hřídele. Právě tyto informace 
nám umožňují předejít vzniku nežádoucí rezonance. 
 
Další část práce byla věnována torznímu kmitání klikového hřídele, u kterého se 
pravděpodobnost vzniku kmitání zvyšuje s délkou a pružností hřídele. Výpočet torzního 
kmitání byl proveden se zjednodušenou náhradní torzní soustavou, která byla vytvořena na 
základě klikového mechanismu motoru a byla volená tak, aby byla dynamicky ekvivalentní se 
skutečnou soustavou. Nejvýznamnějším zkoumaným faktorem při určování torzního kmitání 
byly torzní výchylky volného konce. Maximální torzní výchylka klikového hřídele bez 
tlumiče, která spadala do provozního rozsahu otáček motoru, byla Φmax=1,051.  
 
Vlastní torzní kmitání není samo o sobě nebezpečné, vynucené torzní kmitání klikového 
hřídele však snižuje životnost motoru a může způsobit i havárii motoru. Proto je nevyhnutné 
se těmito hodnotami zabývat a snažit se efektivně torznímu kmitání zamezit. Protože jedním 
ze způsobů, jak se vyvarovat nebezpečným rezonancím, je změna torzní soustavy, část práce 
byla věnována konstrukčnímu návrhu pryžového tlumiče. Tlumič, tvořící přídavný systém, 
eliminuje kroutivý pohyb a zvyšuje tak životnost součástí motoru. Součástí bylo stanovení 
parametrů pryžového tlumiče a výpočet vlastního i vynuceného torzního kmitání soustavy 
s tlumičem i bez něho. Tyto výsledky torzních výchylek byly následně na to srovnány. 
Maximální hodnota, spadající do oblasti pracovních otáček motoru, vyšla Φ1max=0,211. 
Pryžový tlumič tedy prokazatelně zmenšil torzní výchylky volného konce v srovnání se 
soustavou bez tlumiče.  
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V závěru se práce věnuje pevnostní kontrole, kde je kladen důraz na stanovení bezpečnosti. 
Bezpečnost byla stanovena jak pro soustavu klikového mechanismu bez tlumiče, tak  
i s tlumičem. Při prvním konstrukčním řešení jsem v návrhu klikového hřídele nezahrnul 
rádius. V místě, kde na sebe navazují ojniční čepy, jsem po provedení výpočtu v programu 
ANSYS zjistil, že hodnota koncentrovaného napětí právě v místě spojení dvou čepů je  
σVM = 1450MPa a hodnota bezpečnosti k=0,4. Proto jsem vytvořil variantu s radiusy  
a podrobil ji stejnému zatížení. Při analýze jsem zjistil, že radiusy se ve velké míře podílejí na 
zvyšování bezpečnosti. Hodnota bezpečnosti bez tlumiče torzních kmitů byla k=1,3  
a s tlumičem k=1,4. při použití kalených rádius bezpečnost nepatrně vzrostla na k=1,8. 
Přílohou práce jsou výrobní výkresy klikového hřídele a pryžového tlumiče. I když se jedná 
jen o výzkumnou studii, která se věnovala nekonvenčnímu modelu vidlicového motoru, 
výsledky této práce přinášejí mnohé informace o vlastnostech zadané součástky, o jejím 
chování, jejích přínosech i nedostatcích. 
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SEZNAM POUŽITÝCH ZKRATEK A SYMBOLŮ 
a [mm] rozteč os válců 
ai [-] poměrná amplituda 
bpr [mm] tloušťka prstence 
AI [Nm] velikost vodorovné poloosy elipsy 
BI [Nm] velikost svislé poloosy elipsy 
B [mm] šířka ramene zalomení 
c [Nm/rad] torzní tuhost 
c1 [mm] ložisková vůle 
ctl [Nm/rad] tuhost tlumiče 
Dred [mm] redukovaný průměr 
Dj [mm] průměr hlavního čepu 
Dc [mm] průměr ojničního čepu 
d1 [mm] průměr předního válcového konce hřídele 
d2 [mm] průměr hlavního čepu klikového hřídele 
Dv [mm] vrtání válce 
D1pr [mm] vnitřní průměr prstence 
E [MPa] modul pružnosti 
F [N] setrvačná síla 
Fp [N] síla od tlaku plynů 
F´p [N] vyrovnávací síla 
Fsp [N] setrvačná síla posuvná 
Fsr [N] setrvačná síla rotačních částí 
Fc [N] celková síla 
Fpmax [N] maximální síla od tlaku plynů 
Foj [N] síla působící ve směru ojnice 
FspL [N] setrvačná síla posuvných částí I. řádu 
G [MPa] modul pružnosti ve smyku 
Gpr [MPa] dynamický modul pryže ve smyku 
hk [-] amplituda momentu náležící harmonické složce  
Ip [kg·m2] polární moment 
i [-] imaginární jednotka 
Ji [kg·m2] jednotlivé momenty setrvačnosti náhradních kotoučů 
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Jef [kg·m2] efektivní moment setrvačnosti soustavy bez tlumiče 
Jtl [kg·m2] moment setrvačnosti tlumiče torzních kmitů 
Jrot [kg·m2] moment setrvačnosti rotujících částí 
Jpos [kg·m2] moment setrvačnosti posuvných částí 
Jred_zal [kg·m2] redukovaný moment setrvačnosti zalomení 
Jred_rem [kg·m2] redukovaný moment setrvačnosti řemenice 
Jrem [kg·m2] moment setrvačnosti řemenice 
Jzal [kg·m2] moment setrvačnosti zalomení 
Jk [kg·m2] moment setrvačnosti válcového konce hřídele 
Jred_set [kg·m2] redukovaný moment setrvačnosti setrvačníku 
Jset [kg·m2] moment setrvačnosti setrvačníku 
Jpř [kg·m2] moment setrvačnosti příruby 
k [-] koeficient bezpečnosti 
kkal [-] koeficient bezpečnosti s kalenými rádiusy 
l [mm] vzdálenost středu oka a hlavy ojnice(délka ojnice) 
lr [mm] vzdálenost mezi těžištěm a osou klikového čepu 
lp [mm] vzdálenost osy pístního čepu od těžiště ojnice 
Lred_zal   [mm] redukovaná délka pro zalomení 
Lj [mm] šířka hlavního čepu 
Lc [mm] šířka ojničního čepu 
Lw [mm] tloušťka ramene zalomení 
l1 [mm] délka předního konce hřídele 
l2 [mm] funkční délka hlavního čepu 
m [kg] hmotnost 
mor [kg] část hmotnosti ojnice redukovaná do osy klikového čepu 
mop [kg] část hmotnosti ojnice redukovaná do osy pístního čepu 
mRK [kg] hmotnost ramene kliky 
mrk [kg] hmotnost ramene kliky redukované do osy klikového čepu 
mK [kg] celková hmotnost rotující kliky redukovaná do osy klikového čepu 
mKČ [kg] hmotnost klikového čepu 
mp [kg] hmotnost s pohybem posuvným 
mps [kg] hmotnost pístní skupiny 
mr [kg] hmotnost s pohybem rotačním 
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MIΣy [Nm] výsledný moment setrvačných sil posuvných a rotačních I. řádu 
Mk [Nm] kroutící moment 
Mkmax [Nm] maximální kroutící moment 
Mkmin [Nm] minimální kroutící moment 
Mtl [Nm] největší torzní moment v pryžovém prstenci 
Mhj [Nm] budící moment odpovídající j-té složce 
Mtj [Nm] diskrétní hodnota točivého momentu j-tého vzorku 
nkr1 [min-1 ] kritické otáčky jednouzlového kmitání 
nkr2 [min-1 ] kritické otáčky dvouzlového kmitání 
nv [-] počet diskrétních vzorků průběhu kroutícího momentu 
p [MPa] tlak ve spalovacím prostoru 
pa [MPa] atmosférický tlak v klikové skříni 
pi [MPa] indikovaný tlak 
rrk [mm] vzdálenost těžiště ramene kliky od osy rotace 
rk [mm] poloměr kliky 
rV [mm] vzdálenost těžiště od osy rotace 
RV [mm] poloměr vývažku 
R1 [mm] vnitřní poloměr ocelového prstence 
R2 [mm] vnější poloměr ocelového prstence 
Re [MPa] mez kluzu 
Sp [m2] plocha dna pístu 
T [-] těžiště 
w [-] optimální ladění tlumiče 
α [°] úhel natočení klikového hřídele 
γ [-] poměrný útlum 
δ [°] úhel mezi natočením prvním a i-tým ramenem klikového hřídele 
∆atl [-] poměrná amplituda tlumiče 
ε [-] vydatnost rezonancí 
κ [-] řád harmonické složky 
λ [-] ojniční poměr 
µ [-] poissonova konstanta 
µ tl [-] poměrná velikost tlumiče 
ξ   [Nms/rad] velikost tlumících odporů 
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ρoc [t/mm3] hustota 
σemax   [MPa] maximální ekvivalentní napětí 
σemin   [MPa] minimální ekvivalentní napětí 
σemin   [MPa] minimální ekvivalentní napětí 
σea   [MPa] amplituda ekvivalentního napětí 
σem   [MPa] střední hodnota ekvivalentního napětí 
σcTAH/TLAK [MPa] mez únavy v tahu/tlaku 
σcOHYB [MPa] mez únavy v ohybu 
σVMa [MPa] napětí von Misses 
Φ [rad] torzní výchylky volného konce hřídele 
Φtl [rad] torzní výchylky volného konce hřídele soustavy s tlumičem 
χR [mm-1] poměrný gradient 
ω [s-1] úhlová rychlost 
Ω [mm-1] vlastní úhlová frekvence 
Ωtl [mm-1] vlastní úhlová frekvence tlumiče 
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SEZNAM PŘÍLOH 
SEZNAM PŘÍLOH 
Výpočtová část v elektronické podobě 
Výrobní výkresy v elektronické podobě 
